



Виявлення закономірностей повздовжньої навантаженості залізничного 
складу з новими концептами упряжного пристрою  
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Проведено дослідження повздовжньо-динамічної навантаженості заліз-
ничного складу при встановленому русі по колії однорідного профілю. Визначе-
но значення повздовжнього навантаження, яке діє на залізничний склад. При 
цьому розрахунки проведені для поїзда, що складається з 40 однотипних напів-
вагонів. Величина повздовжнього навантаження при цьому прийнята рівною 
1,2 МН. Важливо зазначити, що при збільшенні швидкості руху, а також ваги 
поїзда, значення повздовжнього навантаження може перевищувати зазначену 
величину. Це сприяє додатковій навантаженості несучих конструкцій вагонів у 
складі поїзда і може стати причиною їх пошкоджень. Крім того, значні по-
вздовжньо-динамічні навантаження сприяють порушенню стійкості руху ва-
гонів у складі поїзда. 
З метою зменшення повздовжньо-динамічних зусиль в поїзді при експлу-
атаційних режимах, в тому числі при гальмуванні, запропоновано використан-
ня замість типового автозчепного пристрою концепту упряжного пристрою. 
При цьому гасіння кінетичної енергії удару відбувається за рахунок перетво-
рення її у роботу сил в’язкого опору. Цей опір створюється за рахунок перемі-
щення через дросельні отвори поршня в’язкої рідини за принципом роботи гід-
равлічного демпфера.  
Для обґрунтування використання концепту упряжного пристрою прове-
дено розрахунок за методом визначення сили за зчіпним пристроєм шляхом уя-
вного розділення поїзда на дві частини. 
З урахуванням коефіцієнту в’язкого опору, що створюється концептом 
упряжного пристрою прискорення, яке діє на залізничний склад, склало близько 
0,8 м/с2. Тобто використання концепту упряжного пристрою дозволяє знизити 
повздовжню навантаженість поїзда майже на 30 % у порівнянні з типовою 
схемою взаємодії локомотива з вагонами.  
Проведено розрахунок на міцність штоку концепту упряжного при-
строю. Встановлено, що максимальні еквівалентні напруження не перевищу-
ють допустимі. 
Запропоновані заходи сприятимуть зменшенню динамічної навантаже-
ності залізничного складу при експлуатаційних режимах навантаження. Та-
кож впровадження даного концепту сприятиме зменшенню пошкоджень оди-
ниць залізничного складу в експлуатації. 
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Забезпечення ефективної експлуатації залізничного складу, як провідної га-
лузі транспортної мережі, вимагає впровадження в експлуатацію сучасного рухо-
мого складу. При цьому забезпечення його конкурентоспроможності зумовлює 
підвищення вимог не тільки до техніко-економічних показників рухомого складу, 
а і до можливості адаптації конструкцій до відповідних умов експлуатації. 
Відомо, що одним з найбільш навантажених вузлів конструкції рухомого 
складу є автозчепне обладнання. В процесі експлуатації даний вузол випробо-
вує значні повздовжньо-динамічні навантаження, чисельні значення яких мо-
жуть досягати 3,5 МН – маневрове співударяння. Також значні навантаження 
діють при експлуатації рухомого складу на магістральних коліях – гальмуван-
ня, торкання з місця тощо. 
Для забезпечення з’єднання вагонів між собою та локомотивом, утримання 
їх на певній відстані один від одного, а також передачі повздовжніх зусиль у скла-
ді поїзда на вагонах колії 1520 мм використовується типовий автозчепний прист-





Рис. 1. Автозчепний пристрій СА-3: а – конструкція автозчепу; б – зчеплення 
вагонів 
 
Важливо зазначити, що одним з основних недоліків даної конструкціє є 
значна вартість, обумовлена використанням великої кількості складових, зок-
рема (упряжного пристрою з поглинальним апаратом).  
Це викликає необхідність впровадження в експлуатацію нових варіантів 
зчіпних пристроїв. При цьому вони повинні забезпечувати можливість сприй-
няття та гасіння ударних навантажень при забезпеченні умов міцності несучих 
конструкцій рухомого складу. Це дозволить підвищити ефективність експлуа-
тації рухомого складу та зменшити витрати на позапланові види ремонту.   
 
2. Аналіз літературних джерел та постановка проблеми 
У роботі [1] наведено результати математичного моделювання повздовж-
ньої динаміки поїзда. Викладені основні теоретичні положення, на підставі 









при цьому не приділяється уваги створенню заходів щодо зменшення повздов-
жніх зусиль у поїзді. 
Заходи щодо підвищення ефективності експлуатації гальм рухомого 
складу висвітлені у [2]. Апробовано графоаналітичний алгоритм для дуального 
зносу колодок, який дозволяє визначити величину і напрямок дії силових фак-
торів. Але автором не проводяться дослідження щодо впливу цих факторів на 
повздовжню динаміку поїзда. 
У роботі [3] наведені дослідження повздовжньо-динамічних сил у ван-
тажному поїзді при використанні різних типів поглинальних апаратів (Ш-1-
Т, Ш-2-Т та Ш-2-В). Моделювання повздовжньої динаміки проводилося в 
програмі Universal Mechanism UM8.1. Проаналізовано значення повздовжніх 
зусиль в поїзді та визначено найбільш оптимальний для використання тип 
поглинального апарату. 
Питанням удосконалення конструкції автозчепного пристрою для змен-
шення повздовжньої навантаженості вагонів у складі поїзда в роботі уваги не 
приділяється. 
Вплив довжини поїзда на повздовжні сили при гальмуванні проводиться 
у [4]. Дослідження проведені в програмному середовищі MATLAB. На підставі 
проведених розрахунків отримані повздовжні навантаження, які діють на поїзд 
складений з різної кількості вагонів. Але заходи щодо зменшення повздовжніх 
навантажень в роботі не запропоновані. 
У роботі [5] проводиться визначення повздовжньої динаміки в з’єднаних 
поїздах. Розроблено бездротове вимірювальне обладнання, яке дозволило 
отримати показники повздовжньої динаміки поїзда. Однак задача визначення 
повздовжніх навантажень в поїзді шляхом математичного моделювання авто-
рами не ставиться.    
Розподілення повздовжньо-динамічних сил для різних характеристик гіс-
теретичного буфера проводиться у [6]. В роботі враховано, що час наповнення 
гальмівних циліндрів стисненим повітрям та параметри буферів вагонів у паса-
жирському поїзді є однаковими. Тобто вагони мають однакову гальмівну силу. 
Дослідження розвитку повздовжньо-динамічних сил у пасажирському поїзді 
при гальмуванні проводиться у [7]. До уваги прийнято вплив кількості вагонів у 
складі поїзда, масу брутто та відхилення ±20 % за довжиною на гальмівну силу. 
При цьому питанню розподілення та зменшення повздовжньо-динамічних 
сил в вантажних поїздах авторами робіт [6] та [7] уваги не приділяється. 
В роботі [8] проводиться аналіз повздовжньої динаміки поїзда при екс-
плуатаційних режимах. При цьому повздовжня динаміки та сили зчеплення мо-
делювалися за експериментальними результатами  досліджень. Розв’язок моде-
лі здійснений в програмному комплексі MATLAB. Удосконалення конструкції 
пристроїв взаємодії вагонів між собою та локомотивом з метою зменшення по-
вздовжньо-динамічної навантаженості поїзда в роботі не висвітлюється.  
Моделювання динаміки транспортного засобу при експлуатаційних схе-
мах навантаження проводиться у [9]. Розрахунки проведені в середовищі 
Universal Mechanism. При цьому враховано різну мікрогеометрію колії. 









щодо зменшення повздовжніх сил у поїзді при експлуатаційних режимах в 
роботі не запропоновані. 
Еволюція моделювання повздовжньої динаміки поїзда розглянута у [10]. 
Визначений ряд потенціальних дослідницьких тем стосовно повздовжньої ди-
наміки поїздів, вирішення яких повинно здійснюватися на сучасному етапі роз-
витку залізничної галузі для забезпечення безпеки руху. Однак питання удо-
сконалення пристроїв зчеплення з метою зменшення повздовжніх зусиль у 
складі поїзда роботі не розглянуті. 
Проведений аналіз літературних джерел дозволяє зробити висновок, що 
доцільним є проведення дослідження, яке присвячене визначенню повздовж-
ньої динаміки залізничного складу. Особливістю такого дослідження є те, що 
одиниці рухомого складу взаємодіють між собою посередництвом нового кон-
цепту упряжного пристрою. Це дозволить зменшити повздовжню навантаже-
ність залізничного складу при експлуатаційних режимах. 
 
3. Мета і завдання дослідження 
Метою роботи є визначення закономірностей повздовжньої навантажено-
сті залізничного рухомого складу з урахуванням використання нових концептів 
упряжних пристроїв замість автозчепних типу СА-3.  
Для досягнення мети були поставлені такі завдання: 
– провести моделювання повздовжньої навантаженості залізничного скла-
ду з новими концептами упряжного пристрою; 
– провести розрахунок на міцність штока упряжного пристрою. 
 
4  Методи визначення повздовжньої навантаженості залізничного 
складу при встановленому русі  
Відомо, що максимальне повздовжнє зусилля при встановленому русі на колії 
однорідного профілю виникає у автозчепному пристрої між локомотивом та 
складом вагонів (рис. 2). Особливості визначення повздовжніх зусиль в поїзді 




Рис. 2. Розрахункова схема поїзда: М1бр,  М
2
бр – відповідно, маса-брутто лівої та 
правої частин поїзда 
 
Також повздовжнє зусилля у складі поїзда можна знайти за методикою, 
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де Tk – дотична сила тяги локомотива, кН; Qi – вага одиниці рухомого складу 
поїзда з порядковим номером  і, починаючи з голови (при і = 0 – головний ло-
комотив, і = 1, 2, 3, …, n – вагони), кН; wср, bT – відповідно середній опір та се-
редня гальмівна сила на одиницю ваги поїзда, кН; n – кількість вагонів у складі 
поїзда; wi  – питомий опір руху одиниці рухомого складу з урахуванням профі-
лю колії; BTi – гальмівні дотичні сили локомотива та вагонів, кН. 
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де Рmax – максимальна сила тяги локомотива, що допускається  за умовами зче-
плення коліс з рейками, кН; φk – розрахунковий коефіцієнт зчеплення коліс з 
рейками; П – навантаження від рушійної колісної пари на рейки, кН; m – число 
рушійних колісних пар локомотива, яке дорівнює числу тягових двигунів; v – 
розрахункова швидкість руху, км/год. 
Опір руху локомотива визначається [14] 
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де q – осьове навантаження, кН/вісь. 
Середня гальмівна сила на одиницю ваги поїзда визначається 
 
1000 ,T p крb       (5) 
 
де ϑр – розрахунковий гальмовий коефіцієнт поїзда; φкр – розрахунковий коефі-
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У відповідності до [15], міцність рам вантажних вагонів розраховують: 
1) при екстреному гальмуванні пневматичним гальмом з будь-якої швид-









у неоднорідному поїзді – 2,5 МН; 
у однорідному поїзді – 2,0 МН. 
2) при  повному службовому гальмуванні до зупинки з будь-якої швидкос-
ті руху, а також при регулюючому гальмуванні зі швидкості руху 15 км/год та 
менших: 
у неоднорідному поїзді – 2,0 МН; 
у однорідному поїзді – 1,5 МН. 
3) при регулюючому гальмуванні зі швидкості руху понад 15 км/год: 
у неоднорідному поїзді – 1,5 МН; 
у однорідному поїзді – 1,2 МН. 
Для забезпечення міцності несучих конструкцій рухомого складу важли-
вим є дослідження повздовжньої навантаженості та створення заходів щодо за-
безпечення безпеки руху.  
 
5. Моделювання повздовжньої навантаженості залізничного складу з 
новими концептами упряжного пристрою  
З метою зменшення повздовжньо-динамічних зусиль в поїзді при експлуата-
ційних режимах, в тому числі при гальмуванні, запропоновано використання за-
мість типового автозчепного пристрою концепту упряжного пристрою (рис. 3). 
При цьому гасіння кінетичної енергії удару відбувається за рахунок перетворення 
її у роботу сил в’язкого опору. Цей опір створюється за рахунок переміщення де-
рез дросельні отвори поршня в’язкої рідини за принципом роботи гідравлічного 
демпфера. Повернення системи у початковий стан здійснюється за допомогою 
відпускної пружини, яка знаходиться у телескопічному елементі [16]. 
Важливо зазначити, що такий концепт упряжного пристрою може бути 
впроваджений на рухомому складу, хребтові балки якого мають замкнений пе-
реріз. Наприклад, таке технічне  рішення можна використовувати на вагонах, 
несучі елементи кузова якого виконані з круглих труб. 
Для обґрунтування використання концепту упряжного пристрою прове-
дено розрахунок за методом визначення сили за зчіпним пристроєм шляхом уя-
вного розділення поїзда на дві частини. Розрахункова схема наведена на рис. 2. 
Припустимо, що в поїзді, що складається з 40 вагонів моделі 12-7023, не-
обхідно визначити величину і знак реакції між локомотивом та складом вагонів. 
В якості локомотива прийнята модель 2ТЭ10В. Швидкість руху поїзда – 
60 км/год. 
На підставі ІІІ закону Ньютона можна представити реакцію N у вигляді 
двох сил з різними знаками.  
Тоді рівняння руху для лівої частини поїзда матиме вигляд: 
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1 ,бр kМ x K N x                  (7) 
 
а для правої: 
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де ƩК1, ƩК2  – відповідно, сума сил натиснення гальмівних колодок в лівій та 
правій частинах поїзда, кН; β – коефіцієнт в’язкого опору, що створюється кон-














Рис. 3. Концепт упряжного пристрою автозчепу: а – конструкційні складові; б – 
при взаємодії між вагонами; 1 – корпус автозчепу; 2 – адаптер; 3 – клин; 4 – 
хребтова балка, виконана з труби круглого перерізу; 5 – днище; 6 – пружина; 7 
– телескопічний елемент 
 
Сума сил натиснень гальмівних колодок може бути знайдена за формулою [11] 
 
,брК М g       (9) 
 
де δ – нормативне значення коефіцієнта сили гальмового натиснення. 
Розв’язок диференціальних рівнянь (7), (8) здійснений за методом Рунге-
Кутта в програмному комплексі MathCad [17–20]. 
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 2 20, , , , .X rkfixed Y tn tk n Q   
 
Перехід від систем диференціальних рівнянь другого порядку до диферен-
ціальних рівнянь першого проводився для застосування стандартних алгорит-
мів вирішення систем за допомогою функції rkfixed Mathcad. 
Для розв’язання рівнянь (7) та (8) використано стандартну функцію 
rkfixed(Y0, tn, tk, n', Q). Вектор Y0 містить початкові умови (12). Величини tn і tk 
визначають початкову та кінцеву змінну інтегрування, n' – фіксоване число кроків, 
Q – символьний вектор [21–25]. В моделях (7) та (8) не враховано жорсткість від-
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    (12) 
 
Тобто початкове переміщення та швидкість покладені рівними нулю. 
Сума сил натиснень гальмівних колодок може бути знайдена за формулою [11] 
 
,брК М g       (13) 
 
де δ – нормативне значення коефіцієнта сили гальмового натиснення. 
При типовій схемі взаємодії локомотива і вагонів прискорення, яке діє на 
склад вагонів, склало близько 1,2 м/с2 (рис. 4). З урахуванням коефіцієнту 
в’язкого опору, що створюється концептом упряжного пристрою, прискорення 
склало близько 0,8 м/с2. Результати отримані для розрахункової схеми, наведе-



































Тобто використання концепту упряжного пристрою дозволяє знизити по-
вздовжню навантаженість поїзда майже на 30 % у порівнянні зі схемою взаємо-
дією за допомогою автозчепних пристроїв СА-3.   
 
6. Розрахунок на міцність штока упряжного пристрою 
У зв’язку з тим, що шток при експлуатаційних режимах сприймає значні 
навантаження проведемо розрахунок на міцність. 
Зазначимо, що даний концепт упряжного пристрою запропонований замість 
упряжного пристрою автозчепу СА-3, основною складовою якого є поглинальний 
апарат, розміщений в тяговому хомуті. Відомо, що поглинальний апарат призна-
чений для сприйняття та пом’якшення ударів та ривків при передачі стискаючих 
та розтягуючих зусиль через раму вагона (повздовжні навантаження) [26]. Тому 
при розрахунках штока запропонованого пристрою до уваги прийняте повздовжнє 
навантаження, яке виникає при експлуатаційних режимах.  
Розрахункову схему штока будемо розглядати у вигляді стрижневої систе-
ми, як балку з консольним защемленням (рис. 6). При цьому враховано, що шток 
сприймає навантаження від поршня. Другий поршень розглянутий у вигляді жор-
сткого защемлення. Тобто обмеженням даної задачі є відсутність переміщень по-
ршня при навантаженні штока. Така схема може мати місце у випадку коли жорс-
ткість відпускної пружини пристрою перевищує величину повздовжнього наван-
таження, яке діє на шток. Також така схема справедлива для випадку знаходження 
адаптера у крайньому положенні (в зоні розміщення днища).  
При цьому максимальне напруження, яке діє на шток, буде визначатися, як 
сума напружень, що виникають від зусилля 1P  (деформація стиснення) та 2P  
(деформація згинання) [27–29].  
Епюра поперечної сили при деформації стиснення наведена на рис. 7, а), а 




Рис. 6. Розрахункова схема штока при дії кутових навантажень на нього 
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де А – площа поперечного перерізу штока, м2; l – довжина штока, м; W – мо-
мент опору поперечного перерізу штока, м3. 
 
α 
Р Р2 = Р ∙ sin α 











а     б  
  
Рис. 7. Результати розрахунку штоку концепту упряжного пристрою: а – епюра 
поперечної сили; б – епюра згинального моменту 
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де σкр – критичне напруження, МПа; nу  –  запас стійкості. 
Матеріал виготовлення поршня зі штоком – сталь марки 09Г2С. При зна-
ченні межі плинності 345 МПаТ   та межі міцності 490 МПаВ  . 
Встановлено, що при значенні 1 1,2 МНP  , діаметрі штока 80 мм, значенні 
345 МПакр  та 1уn   умова (15) виконується. 
Умова міцності штока при цьому має вигляд [30, 31]: 
  
 max ,      (16) 
 
де [σ] – допустимі напруження, МПа. 
Для визначення кута поперечного відхилення поздовжньої осі автозчепу 
від осі вагона використано формулу 
 










































  ,   (20) 
 
де l, l  напівбази зчеплених вагонів, м; са, са  довжина консолей зчеплених 
вагонів від осі п’ятника до осі шарніра хвостовика автозчепу, м; аш – довжина 
корпуса автозчепу від центра шарніра хвостовика до осі зчеплення, м. 
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де 2lв, 2lв – бази візків зчеплених вагонів, м;  – додаткове взаємне відхилення 
шарнірів автозчепів у поперечному напрямку, мм, визначають відповідно до 
[30, 31]; R – розрахунковий радіус кривої, м. 
Враховано, що вагон вписується у криву з радіусом R = 60 м. При цьому 
отримано значення β = 6,9 град. та γ = 12,7 град. Звідси, α = 19,6 град.  
З урахуванням проведених розрахунків отримано σmax = 308,1 МПа (при ді-
аметрі штока – 80 мм та довжині – 360 мм), тобто отримані напруження менші 
за допустимі на 10 %, які зазначені для умов експлуатації вагонів на різних ме-
режах залізниць для металоконструкцій вагонів [30–32]. Отже міцність штока 
забезпечується. 
Також проведено визначення міцності штока концепту упряжного при-
строю з використанням методу скінчених елементів. Побудовано просторову 
модель адаптера, складовою якого є шток (рис. 8, а). Графічні роботи проводи-
лися в програмному комплексі SolidWorks. Розрахунок реалізований в середо-
вищі CosmosWorks. Скінчено-елементну модель адаптера наведено на рис. 8, б. 
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Рис. 8. Адаптер концепту упряжного пристрою: а – просторова модель; б – скі-











При цьому максимальні еквівалентні напруження у адаптері дорівнюють 
269,2 МПа, переміщення – 0,5 мм. Максимальні деформації склали 1,16 ∙ 10-3. 








Рис. 9. Результати розрахунку на міцність адаптера концепту упряжного при-
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7. Обговорення результатів моделювання повздовжньої навантажено-
сті залізничного складу з новими концептами упряжного пристрою 
Для зменшення повздовжньо-динамічної навантаженості залізничного складу 
при експлуатаційних навантаженнях запропоновано використання нового концеп-
ту замість упряжного пристрою, який є складовою автозчепу СА-3. Особливістю 
концепту є те, що гасіння кінетичної енергії удару відбувається за рахунок перет-
ворення її у роботу сил в’язкого опору (рис. 3). Проведено моделювання повздов-
жньої динаміки поїзда обладнаного запропонованим концептом. Прийнято при-
пущення, що поїзд є однорідним, тобто складається з однотипних вагонів.  
Встановлено, що використання концепту упряжного пристрою дозволяє 
знизити повздовжню навантаженість поїзда майже на 30 % у порівнянні зі схе-
мою взаємодією за допомогою автозчепних пристроїв СА-3 (рис. 4). Це пояс-
нюється тим, що запропонований концепт спричиняє в’язкий опір переміщен-
ню, а не пружно-фрикційний як у автозчепі СА-3. 
Запропоновані технічні рішення сприятимуть зменшенню динамічної на-
вантаженості вагонів при експлуатаційних режимах навантаження. Це дозво-
лить зменшити кількість пошкоджень вагонів в експлуатації. Також результати 
досліджень сприятимуть створенню сучасних конструкцій рухомого складу.  
Для забезпечення міцності штока упряжного пристрою проведений розра-
хунок, наведений у основній частині дослідження. При цьому враховано по-
вздовжнє навантаження, яке діє на шток (рис. 6), як основне. Встановлено, що з 
урахуванням прийнятих геометричних розмірів та чисельних значень наванта-
жень міцність штока забезпечується (рис. 9). 
Важливо зазначити, що моделювання повздовжньої динаміки та міцності 
штоку упряжного пристрою здійснювалося для випадку встановленого руху по-
їзда та з урахуванням виготовлення складових упряжного пристрою зі сталі 
марки 09Г2С.  Враховано, що повздовжнє навантаження, яке діє на упряжний 
пристрій, складає 1,2 МН, що справедливо для однорідного поїзду.  
В подальшому до уваги необхідно прийняти випадок руху поїзда по лама-
ному профілю, а також при перехідних процесах в поїзді при торканні з місця 
та дії ударних навантажень. Також важливим є в подальших дослідженнях ви-
значення впливу повздовжньої динаміки вагонів-цистерн з наливним вантажем 
на роботу упряжного пристрою.  
 
9. Висновки 
1. Створено математичну модель для визначення повздовжньої навантаже-
ності залізничного складу з новими концептами упряжного пристрою. Визна-
чено максимальні навантаження, які діють на залізничний поїзд при експлуата-
ційних режимах. Дана модель може бути використана для моделювання по-
вздовжньої динаміки неоднорідних вантажних поїздів.  
Встановлено, що запропонований пристрій дозволяє знизити повздовжню 
навантаженість поїзда майже на 30 % у порівнянні зі схемою взаємодією за до-
помогою автозчепних пристроїв СА-3.  
3. Проведено розрахунок на міцність штока упряжного пристрою. Розра-









симальне напруження, яке діє на шток, визначено з урахуванням дії на нього 
повздовжнього навантаження у 1,2 МН.  
З урахуванням проведених розрахунків при куті поперечного відхилення 
поздовжньої осі автозчепу від осі вагона α = 19,6 град.  отримано σmax = 308,1 
МПа. Тобто отримані напруження менші за допустимі на 10 %. При цьому  вра-
ховано, що матеріал конструкції – сталь марки 09Г2С.  
Також проведено визначення міцності штока упряжного пристрою з ви-
користанням методу скінчених елементів. При цьому враховано, що адаптер, 
складовою якого є шток, виготовлений зі сталі марки 09Г2С. Максимальні екві-
валентні напруження у адаптері склали 269,2 МПа, переміщення – 0,5 мм. Мак-
симальні деформації – 1,16 ∙ 10-3.  
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